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ジャーナル軸受の最適設計に関する研究
風間俊治，藤原満
Optimum Design of Hydrodynamic Journal Bearings 
Toshiharu Kazama and Mitsuru Fujiwara 
Abstract 
Optimum design of miniature hydrodynamic journal bearings at high speed of 
rotation is studied numerically. The critical speed due to oil-whip including the 
effects of viscous heating in the fluid film and elasticity of the journal is considered. 
The numerical parameters used in this paper are: the radius and the width of the 
bearings are 10 mm， the span between bearings is 100 mm and the viscosity of the 
lubricant is 27.2 mPa. s at 313 K (ISO VG 32). The load and the speed of rotation 
are varied from 1 to 10' N and from 10 to 500 s 1 respectively. The effects of the 
speed of rotation and the loads on the optimum radius of the bearings based on 
the maximum critical speed are presented. Moreover， the experiment was carried out 
and the pressure distribution， rise in temperature of the lubricant and leakage flow 
rate were measured. The theoretical results agreed with the experimental data. 
1.緒言
ジャーナル軸受は，各種機械の回転軸の支持に広く用いられている。近年の機械の小形軽量化
および電動モータの高速回転化にともない，そこで使用される軸受に対しても，馳の高速回転に
対応した小形軽量化が強く求められている。
今日，ジャーナル軸受の設計法に関する資料1lはすでに公表されており，一般的な設計時の資
料として利用されている O しかしながら，小形化および高速運転時における安定性を踏まえた実
用性の高い設計資料はまだ十分ではない。
そこで，本研究では特に軸が小径で回転数が高い運転条件で使用される動圧形の真円ジャーナ
ル軸受の最適設計法を提示することを目的として，軸受すき間における発熱の効果および軸の小
径化による剛性の低下に基因するオイル・ホイップの発生限界を考慮した理論解析を行う。ま
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た，実験により本研究で導入した熱モデルの妥当性を検討する。
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I. 主な記号
:潤滑油の定圧比熱
:油膜の減衰係数 =δωCIJ/(gm)
:ジャーナル直径 =2R
:偏心量
=T/(RW) :摩擦係数
:油膜力 =δ2F/( 6，μωLR3) 
:すき間=h;iδ
:軸のばね係数
:剛性係数=品川/(gm)
:ジャーナル軸受間の距離
:質量
:回転数
:圧力 =p/[6μω(R/;δ)']
= W/(DL) 
:流量 =Q/(δω，LR) 
:ジャーナル半径
:ゾンマーフェルト (Sommerfeld)数 =μω(R/，δ)2/Pm
:潤滑油の供給温度
:潤滑油の漏れ温度
:荷重
x*， y* 軸受の座標 =x/;δ，y/;δ 
Xぺ Y* :ロータ質点の座標 =X/IJ，Y/δ 
a 
βμ 
βρ 
δ 
Aι 
ε 。
:角度
:粘度一温度係数
:密度一温度係数
:半径すき間
=(t， ，-t".)/t， 1. 
:偏心率 =e/;δ
:角度
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" =gml(δk，) 
μ :潤滑油の粘度
ρ :潤滑油の密度
τ :時間 =ωt
φ :偏心角
x 熱パラメータ
ψ ・すき間比 =δ必
ω :ジャーナルの角速度 =21CN
ω オイル・ホイップ発生の限界角速度
gω/ωc 
添字 o 静的平衡点
記号・ =o/oτ
II. 理論
1 .基礎方程式
図-1にジャーナル軸受の模式図を示す。非定常項を考慮した無次元レイノルズ(Reynolds)方
程式は
。r-:;-，o田 1rRVorー令。回1oh 一Ih'::1+1 -: 1 ':_lh3-_~ I<:~ +2i cosO+2時 sinOoOl'. oOJ .lL J OZl'. OZJ oO 
OE1~~J 
図-1 Coordinate systems of hydrodynamic journal bearings 
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となる。ここに.h:軸受すき間 =l+scosOである。偏心方向およびそれに直角方向の負荷容
量F..F.は，それぞれ
R=-j:j::がcosOdOd;記
(2) 
瓦=j::j::戸 sinOdOゐ
で求まる。本研究では，負圧領域ではキャビテーションが生じるものとして，その領域は負荷容
量に算入しないこととする。したがって. 0 1 • O2 はそれぞれ，油膜の開始角度および破断角度
に対応する。
ジャーナル軸受の安定性を議論するにあたり，本報では，図-2に示すような，この軸受を両
端にもつジェフコット (Jeffcott)ロー タ2) を考える(式の展開は附録Aを参照)。軸の剛性を考慮
した安定限界角速度(危険速度) ωcは
?
? (3) 
で与えられる。いま，安定限界パラメータとして
Q 詰 ω/ωc (4) 
を導入すれば.0 く1で安定である (0とlでオイルホイップの発生により不安定となる)。一
方，荷重W=Fx/+Fy，2，こ対して油膜の運動方程式は次式で与えられる。
?
?
， ，
???
? ? ，
?
， ， ， ， ?
?
， ，??
cu 何
m 
E， kS' R (X， η 
~ CUE 
図 2 Schematic diagrams of Jeffcott rotor 
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El=11+14U1421 (5) 
さて，式(1)を無限小幅軸受の取扱いのもとに解くと，圧力分布pは
T 伍ほ)'r1 -:2l(ω-2O)εsin8一括cos8
2ωl4 -J (1+εCOS8)3 
(6) 
となる。したがって，式(6)を式(2)に代入して解けば，式(5)の[K]，[C]が求まる(附録B参
照)。なお，偏心角 φは
φ=arctan(F.o/F，) 
周方向流量 Qci8)ならびに側面方向(漏れ)流量 Q，は，それぞれ次式で求まる。
一 (L/R)23ε+cos8-2εcos8 
Qc(8)=一一一ε48 - 1+εcゅs8
面s=εl空叶
(7) 
(8) 
(9) 
軸受すき間における潤滑油のせん断に基づくジャーナルおよびフシュに作用する摩擦トルク T
は，p~O の領域において ôp/ô8=O として
%1δr. ，(LIR)' e' 1 T=一一一一~11士一一一一ーで i6R(l-ε2t2L -- 16 1-e'J 
で与えられる(複号同順)。
2 熱潤滑モデル
(10) 
ジャーナルが高速回転する場合，軸受すき間における潤滑油のせん断に基づく発熱の影響を考
慮する必要がある。軸受に対するこの種の問題は熱流体潤滑(Thermo -Hydrodynamic 
Lubrication)問題として，近年，高速計算機を積極的に活用して解析が進められている 3 心。し
かしながら， THL は非線形a性の強いレイノルズ方程式，エネルギ一方程式および熱伝導方程式
を潤滑油の物性値ならびに周囲との熱伝達を考慮しながら数値的に解かねばならない。したがっ
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て，必然的に lケースの計算量が多くなることから，パラメトリック・スタディが余儀なくされ
る最適化問題に対して直接的に THL理論を適用することは，現状では現実的ではない。
よって，本研究では実用的な簡便な熱モデルを導入することにする。いま， しゅう動部におけ
る発熱に対して，潤滑油の漏れ流量とすき間内の循環流量との関係から熱パラメータ
x = Qc/(Qc+Qs}を導入すると， しゅう動部の温度 tは
t=t'n+Xl1t 
??
=t，"+~μxωr ~r空一一.ρCp lδJ Q 
で与えることができる。ここに， ρ:潤滑油の密度， c p:定圧比熱， tin: 供給温度である。な
お，潤滑油の粘度 μ および密度 ρ はそれぞれ温度 tの関数として
μ=μ oes，)l t()l (12) 
ρ=ρ。[l+sρ(t-to)] (13) 
で与える。ここに， sp，βρ はそれぞれ潤滑油の粘度一温度，密度一温度係数である。
IV，熱モデルの検証実験
図 3に実験装置の模式図を示す。供試軸受は動圧形の真円ジャーナル軸受である。測定上，
軸受部の寸法は直径 2R=50mm，幅 L=50mm，直径すき間 2δ=0.112mmとした。ジャーナ
ルは機械構造用炭素鋼鋼材で，ブシュは黄銅で製作した。潤滑油には 1SOVG 32を使用した。
実験パラメータには，荷重 W(=55~545 N)および回転数 N(=1~30 s')を採用した。
本実験では，ウエイトによる懸垂式で荷重を，インバータと定トルク形3相電動機で回転数を
設定し，軸受すき間の圧力分布(計 13箇所)，漏れ流量，給油および排i由温度を測定した。
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Tank Test bearings 
Plummer 
Blocks 
Thermometer Reservoir 
図-3 Experimental apparatus 
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国-4 Pressure distributions p 
図 4に荷重 W をパラメータとして， しゅう動部の圧力分布 p を示す(回転数 N=25s I 
一定)。図中の曲線は，本研究の潤滑モデルによる計算値(AV)である。荷重 W に対するしゅ
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う動部の圧力 p の理論値は，実験値とよく一致した。
図-5に，回転数 Nをパラメータとした場合の排出側 t，と供給側 tin との潤滑油の温度差
tJ.tcを，図-6に漏れ流量 Qsに対する本潤滑モデルによる計算値(AV)と従来の温度を一定と
した計算値(等粘度理論 IV)との比較を示す CW=349N 一定)0Nの増大にともない，流体
のせん断に基づく発熱により tJ.tc は上昇した(図-5). tJ.tcの上昇は，潤滑油の粘度低下の要
因となったため，Qsは増加した(図-6)。特に N の大きな条件において，その影響は顕著と
なり，計算値 AVは実験値を比較的よく近似した。
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図-6 Comparison of experiment and theory for leakage flow rate Qs 
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以上の結果より，本研究の熱潤滑モデルは比較的簡単な取扱いであるにも関わらず， しゅう動
部における発熱の影響をよく表すことができるといえる。
v.最適設計
W編の結果を踏まえて，皿編で示した基礎式に基づいて，小径のジャーナルを高速で回転させ
ることを前提としたジャーナル軸受の最適設計を行う。数値パラメータを表1に示す。なお，
本報では小径のジャーナル軸受を対象としていることから，軸受すき間内の流れは層流として取
扱うことができる(本研究の数値条件において Re=tJ.ρωR/fjく10である)。なお，表Iの数値ノf
ラメータに基っく基本的なしゅう動部特性を附録Cに記す。
さて，静圧軸受の場合にはジャーナル形およびスラスト形によらず，流量および摩擦に基づく
損失の和から損失動力が定義できるので，これを目的関数として取扱い，その最小値を最適設計
条件として採用することができる九ところが，動圧軸受の場合には流量に基づく損失動力が定
義できないために，最適設計において損失動力最小化の観点からの数学的な取扱いができない。
すべり軸受の設計に対しては，温度上昇および漏れ流量の両者の最小化を図ることが基本的な
最適設計指針となることから，従来，これらふたーつのパラメータに重みを掛けて代数和を採った
値を目的関数とする方法 6 7lが用いられている。しかし，ふたつの異なる物理量の和によるこの
目的関数の採用には問題が残る。
そこで，本報では数学的な取扱いができ， しかも物理的にも明確な危険速度 ωcに，すなわ
Table 1 Numerical parameters 
Cp 1. 8 kJ/(kg.K) 
E 206 GPa 
/， 10 町l口1
L 10 ロ1m
L!D o. 5 
t'n 313 K 
w 10 N 
βμ o. 0483 K1 
βρ -0. 752 x 10J K1 
μ 27. 2 mPa.s 
ρ 850 kg/m' 
ψ 0.001 
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ち高速安定性に着目した最適設計法を提示するo ~ 、ま，設計仕様として小形化を念頭においてい
ることから.(lsで無次元化した)軸半径 R/lsに対する最適値を求めることとする。いいかえれ
ば，本研究は設計変数としてR/lsを，目的関数として副司/ωc>を採用し，これを最小化 (ωcを
最大化)することに，さらに最適化法の表現で定式化すれば
Find R/ls to minimize n(=ω/ωc> 凶
を解くことに帰着される。なお、熱の影響は式(5)の無次元荷重に算入される。
図-7は回転数 Nの影響を示す。ジャーナル半径 R/lsに対して最小値 nm，"が存在する。
これは，基本的に R/lsを小さくすることが eを大きくさせるために，結果として軸受の安定
性を高めること，一方で，いまジャーナルの剛性を考慮、していることから.R/lsを極端に小さ
く採ると，系の剛性の低下を招き Q を増大させることから説明できる。 N が大きくなると
nm，"は大きくなる。また，最適寸法は N にはほとんどよらずに，この場合 R/l..O.lで与えら
れる。なお.N=500 8" では常に n>1となり.R/lsの選択のみでは安定な軸受は実現できな
いことがわかる。
図-8は荷重 mg=Wに対する影響を示す。 mgが増大すると Q仏買m耐耐'叫i
しt Omlnの絶対値も増加する。特にmg=lOkNでは R/lsが小さい条件での剛性の低下が著しい
Q開 '"は表れない。ので，
。
図ー 7
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VI.結 ~ Fコ
流体のせん断による発熱，軸の剛性およびオイルホイップの影響を含めて，高速安定性を重視
したジャーナル軸受の最適設計を行った。なお，実験には本学科新井岡要一技官ならびに当
時の学部生諌早亮君，渡辺恒君の助力を得た。ここに記して謝意を表す。
1) 
2) 
3) 
4) 
5 ) 
6) 
7) 
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附録
A. 
図 2に示すジェフコット・ロータの運動方程式は，無次元形で
rι(X*-x本)=0
予ι(Y*-y*)=G
電Y本 *
ラ土=机x*+K"y場+Cxrx*+C"y*)
(Al) 
Y機-y*一五一=2(K，xx*+K"y*+C"x本+C"yつ+1
となる。ここに
G富 gjδω2 (A2) 
K =gna-g t;m 一一δ:ks 12n-，δiER' (A3) 
である。なお，IC は軸のコンブライアンスを表すパラメータである。また KI}， CI}は，それぞれ
Im=E1| (A4) 
、??????
?
?
?
?
??
??? (A5) 
で定義される無次元化した油膜の剛性係数および減衰係数である。
いま，静的平衡点まわりの微小振動を考える。ラプラス (Laplace)変換を用いて式(3)を解く
と. 8 をラプラス演算子として，特性方程式は
Co8 6+C 18 5+C，8 '+C 38 3+C48 2+C 58+C6 =0 (A6) 
ここに c1(i=1， 2， •••• 6)は
94 
A3 
Co= (U' 
件前，+す]
1 r ヌGA，+A ， 11 c2=~IA ，+一一~+寸|
也)'l IC IC-J 
1 Gr~ ， Ao1 
C3=一τ一一|乙A+-" I 
自)"ICl ICJ 
1 Grn. ，GA3+A，1 
C 4=一一τ一一1~2十←一一一一一一一 i
ω"ICl IC 
1 G'. 
C5=一一一--;-A1ωIC" 
C61A2 
IC" 
さらに A，Ci=l， 2. .. 5)は
風間俊治，藤原満
A ，=KxxC，-Kxy Cyx-KyxCxy+K"Cx 
A，=KxxK，-KxyKyx 
A 3=C xxC，-Cxy Cyx 
A4苫K口+K"
A5=CXX+C" 
である。フルヴィッツ (Hurwitz)の安定判別法を適用して
C， c3 c5 0 0 
Co C2 C4 C6 0 
o C， C3 C5 0 1>0 
o Co C， C， C" 
o 0 C， C3 C5 
なる条件より式(3)が求まる。
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B. 
いま，ギュンベル (Gümbel) の境界条件 (πくOく21rで p=o) のもとに解くと Kij= 3SoK~ およ
び CIj=泊。 C~ は，それぞれ
K:，=(oF，/oe cosao -oF./oe sinao)cosao+F，o/eo 
K*，=(oF，/oe cosao -oF./oe sinao)sinao-F.o/eo 
K~，=(òF，/òe sinao +oF./oe cosao)cosa。
K~y=(òF，/òe sinao +oF./oe cosao)sina。
(B1) 
C:，=(oF，/de cosao -oF./oE sina川osa。
一(oF，/oacosao -oF ./oa sinao)sinao/ε。
C"x，=(oF，/oE cosao -oF./oE sinao)sinα。
+(oF，/oacosao-oF./oasina川osao/e0
C~，=(òF./ðe cosao + oF，/ぬsinao)cosa 0 
一(oF./oacosao + oF./oa sinao)sinao/ε。
C~y=(òF./ぬ cosao+òF./ぬ sinao)sina o
+(oF./oa cosao + oF./oa sinao)cosao/ε。
(B2) 
となる。ここに各微係数は
oF， (仏L/R)2ε副(1一ε') 
δε3 (1一ε7
oFε 1r(L/R)' 1 +2ε2 
oi 12 (l-eγ 
oF， ~ 
oa -
oF， (L/R)2 e2 
oa 3 (1-ε2 )2 
(B3) 
? ? ? ? ? ? ? ? ? ? ? ? ? ? ? ? ?
(B4) 
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静的平衡点の負荷容量 F，o，F.。は
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6 (1-εす
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である。なお，同様にソンマーフェルト(Sommerfeld)の境界条件 (8=0，21Cでp=O)で解くと
ωc=Oとなることから，安定条件は存在しない(無条件に不安定となる)。
C. 
表lの数値パラメータに基づくジャーナル軸受のゾンマーフェルト数 8o，. (供給側の潤滑剤
の物性値で定義する)に対する偏心率e，偏心角φ，油膜の弾性係数 KIj および減衰係数 CI)は
図-AI-A3となる。図-A2より 80，.<0.2においてKxy>Oであることから，この条件におい
て軸受は不安定となることがわかる。さらに図-A4-A6はその時の(ジャーナルに作用する摩
擦トルクで定義した)摩擦係数 fJψ，無次元化した潤滑油の温度上昇 atcおよび無次元漏れ流
量忌を示す。 SOin の増加に伴い fJψが増加して atcが上昇する。 Rが小さくなるほど周速
およびすき間の絶対値は小さくなる (ψ:一定)ので，漏れ流量の絶対値は小さくなるが，相対的
な(無次元)漏れ流量 Qsは増加する。
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